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Resumen Abstract
El presente artículo describe el proceso para el diseño
y construcción de una máquina perforadora de sue-
los destinada para anclajes con diámetro de 32 mm
y una profundidad de 12 000 mm, para la estabi-
lización de taludes. En el diseño se consideró la re-
sistencia del suelo, fuerza y velocidad necesaria de
rotación para generar la perforación. Se dimensionó
los diferentes elementos mecánicos que permiten la
trasmisión de fuerza y movimiento considerando los
diferentes esfuerzos a los cuales son sometidas las
partes, añadiendo el factor de seguridad acorde al
tipo de maquina a ser diseñada. Para el movimiento
longitudinal y vertical se utilizó sistemas hidráulicos.
La evaluación económica se realizó considerando el
tiempo de retorno de la inversión y el costo de fabri-
cación local, comparado con el precio de importación
de un equipo de similares características.
In this paper is described the process for design and
making of land drilling machine, it will be used for
doing holes to moorings with this size diameter 32
mm and 12000 mm, that it will be used for slope
stabilization. The land resistance, the force and the
required rotation speed for making the hole, were con-
sidered in the design process. The some mechanical
parts were dimensioned to allow the movement and
force transmission, considered the different stresses
by which are submitted the parts and added the
safe factor in order to machine to be designed. The
machine used hydraulic system for longitudinal and
transverse movement. Lastly, the economical evalua-
tion was done considered the inversion return in the
time and the building local cost was compared with
the import price of equipment as the same features.
Palabras clave: Anclaje, máquina, perforación,
suelo, talud.
Keywords: Drilling, land, machine, mooring, slope.
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1. Introducción
El diseño y construcción de una máquina requiere
del conocimiento de varios campos de la ingeniería
mecánica relacionados con la resistencia de materiales,
diseño de elementos, estructuras, procesos de fabri-
cación, análisis de sistemas motrices, sistemas térmi-
cos, manejo de fluidos y finalmente el uso del equipo
diseñado.
La máquina diseñada tiene por finalidad realizar
perforaciones en suelos, con dos objetivos, el primero
para el sondeo, que permite realizar investigaciones a
través del reconocimiento de las diferentes capas del
terreno mediante la extracción de muestras; el segundo,
la perforación de alojamientos destinados para anclajes,
que son elementos estructurales que trasmiten cargas
de tensión superficial [1]. Dentro de las principales
aplicaciones se pueden enumerar las siguientes:
• Estabilización de excavaciones profundas
• Control de levantamiento de cimientos
• Estabilización de túneles
• Estabilización de taludes
La máquina seleccionada se determinó a través de
las herramientas de ingeniería de valor, que establecen
un peso determinado para cada beneficio y el valor
más alto obtenido será la solución apropiada [2].
Se consideró estas alternativas:
• Máquina de cabezal pasante
• Máquina de cabezal no pasante
• Máquina de corredera corta
• Máquina de corredera larga
Los parámetros de selección utilizados fueron:
• Construcción
• Costo
• Durabilidad
• Eficiencia
• Estabilidad
• Maniobrabilidad
• Mantenimiento y montaje
• Precisión
La evaluación dio como resultado el diseño y cons-
trucción de la máquina perforadora de cabezal pasante.
2. Materiales y métodos
Para el diseño y construcción de la máquina per-
foradora es necesario dividir el proceso en los siguientes
estudios:
Figura 1. Procesos de diseño.
2.1. Fuerza tangencial y de empuje
Para definir cada elemento que conforma la máquina
se debe conocer la fuerza necesaria para perforar un
suelo.
Fuerza de empuje.- Es la carga necesaria para
producir la penetración de la herramienta en el suelo [3],
y se obtiene con las siguientes ecuaciones:
Fmínimo = 28.5◊Rc ◊ „ (lb) (1)
Fmáximo = 2◊ Fmínimo (lb) (2)
Donde:
Fmínimo = Fuerza mínima de compresión
Fmáximo = Fuerza máxima de compresión
Rc = Resistencia de compresión del suelo
„ = Diámetro del barreno
La resistencia a la compresión es de 2.48 MPa.
Como resultado se obtiene:
Fmínimo = 1574.23 N (353.4 lb)
Fmáximo = 3148.46 N (706.4 lb)
Para definir el torque fue necesario obtener la fuerza
tangencial tomando en cuenta la geometría de la he-
rramienta con diámetro de 125 mm y un ángulo de
hélice de 30°.
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Ft =
Fmáxima
tan 30¶ (3)
El torque se obtiene con la siguiente fórmula:
T = Ft ◊R (4)
Donde:
T = Torque (Nm)
Ft = Fuerza tangencial (N)
R = Radio de la herramienta (m)
T = 348.28 Nm
Con el torque necesario para producir la perforación
se definió la potencia requerida a través de la siguiente
fórmula:
P = T ◊ w (5)
Donde:
P = Potencia (Kw)
T = Torque (Nm)
w = Velocidad angular (rad/s)
La velocidad angular recomendada es de 26.179
rad/s. La potencia requerida para la perforación es de
9.06 Kw. El motor seleccionado fue 9.6 Kw, RPM 2600.
2.2. Elementos mecánicos
Una vez definido las fuerzas necesarias para poder re-
alizar las perforaciones se diseñó los elementos mecáni-
cos considerando los diversos criterios de diseño de
elementos mecánicos.
2.2.1. Tornillos de sujeción
Tiene por finalidad mantener la presión axial y rota-
cional en las muelas de sujeción, en la Figura 2 se
detalla la forma del tornillo en AISI 4340.
Figura 2. Tornillos de sujeción.
Para su dimensionamiento se consideró el esfuerzo
combinado [4] para determinar el área de esfuerzo a
tracción, con la siguiente fórmula:
At Ø F0.4◊ Sy (6)
Donde:
At = Área de esfuerzo a tracción
Sy = Resistencia a la fluencia
F = Fuerza axial
F = 2◊
Ò
F 2t ◊ F 2e (7)
Donde:
F = Fuerza axial
Ft = Fuerza de tracción
Fe = Fuerza de empuje
Como resultado se obtuvo el valor de 12598.02 N.
Con el respectivo cálculo se determinó utilizar tornillos
rosca Whitworth con un diámetro exterior 1 38 de pul-
gada y 6 hilos ◊ pulgada de cabeza hueca hexagonal.
2.2.2. Mandril
Elemento donde se ubican las mordazas de sujeción
como se indica en la Figura 3.
Figura 3. Mandril.
El elemento se diseñó considerando el esfuerzo
admisible del material, acero AISI 4340, los concen-
tradores de esfuerzos tanto geométrico como teórico
que generan las perforaciones y el esfuerzo máximo a
torsión generado.
Se comprobó el desempeño de la pieza utilizando
las fórmulas de diseño de elementos mecánicos [5], que
se mencionan a continuación:
·max =
T ◊ r
J
(8)
Donde:
T = Torque de la máquina
r = Radio
J = Segundo momento polar de inercia
·máx = Esfuerzo cortante máximo del mandril
D Ø
3 16◊ T
ﬁ ◊ ·max ◊ (1≠ k4)
4
(9)
Donde:
D = Diámetro exterior del mandril
T = Torque
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k = Relación diámetros interior-exterior
·máx = Esfuerzo cortante máximo del mandril
Con las dimensiones propuestas y el torque de la
máquina se obtuvo la siguiente relación considerando
un factor de seguridad 4:
·max Æ ·adm (10)
·adm =
Sy
4 (11)
Donde:
·max = Esfuerzo cortante máximo (0.903 MPa)
·adm = Esfuerzo admisible
Sy = Esfuerzo de fluencia (686 MPa)
0.903 Æ 171.5
Otro de los elementos importantes que conforman
la máquina es el portavástago, que se indica en la
Figura 4, y que se diseñó con el mismo criterio del
mandril. Se utilizó el acero AISI 4340.
Figura 4. Portavástago.
Asignado los siguientes diámetros:
Diámetro interior 50 mm. Diámetro exterior 70 mm.
El resultado obtenido fue:
7.37 MPa Æ 171.5 MPa
El elemento tiene varios diámetros y el escalon-
amiento se dio con un intervalo de 2 a 5 mm. [6] y
dando preferencia a la facilidad para el montaje de
elementos normalizados como rodamientos.
2.2.3. Mordazas
Son elementos, como se muestra en la Figura 5, que
evitan que la tubería se deslice y a la vez impiden el
giro al momento de provocar la perforación, el material
utilizado es AISI/SAE 01.
Figura 5. Mordazas.
El dimensionamiento de la pieza se comprobó a
través de la deformación unitaria considerando la
fuerza axial, con las siguientes fórmulas:
E = ‡
Á
(12)
Donde:
E = Módulo de elasticidad
‡ = Esfuerzo
Á = Deformación unitaria
‡ = F
A
(13)
Donde:
‡ = Esfuerzo
F = Fuerza axial
A = Área de sección
Como resultado se obtiene una deformación de
0.0043 mm, lo que indica que la pieza con las dimen-
siones propuestas no se deformará.
2.2.4. Vástago
Permite el deslizamiento vertical; es un eje que consta
de tres ranuras provistas de chavetas que hacen girar
la herramienta y en su extremo un sistema de rosca
para sujetar el útil de corte. En la Figura 6 se indica
este elemento.
Figura 6. Mordazas.
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El vástago fue diseñado en acero AISI 1518 barra
perforado, con diámetro interior de 50 mm y 1000 mm
de largo, para el diámetro externo se utilizó esfuer-
zos combinados de torsión, flexión y carga axial [7],
adicionalmente, se añadió factores de choque y fatiga
debido a la forma de trabajo expuesta, dentro de la
siguiente fórmula:
D3 = 16
ﬁss(1≠ k4)
Û
(ktMt) +
5
kbMb +
–Fa(1≠ k2)
8
6
(14)
Donde:
D = Diámetro exterior
K = Relación diámetro interior/diámetro exterior
Ss = Esfuerzo permisible
Kt = Factor combinado fatiga y choque (torsión)
Kb = Factor combinado fatiga y choque (flexión)
– = Factor de acción de columna
Fa = Carga axial
Mt = Momento torsor
Mb = Momento flexionante
El diámetro obtenido es de 60.9 mm. Para el asegu-
ramiento del elemento cortador con el vástago se utilizó
perfil cuadrado y la relación al desgaste con la siguiente
ecuación [8]:
dm Ø
Û
2◊ F
ﬁ ◊ Ï◊ Sd (15)
Donde:
dm = Diámetro medio de la tuerca
Sd = Esfuerzo permisible
F = Fuerza axial
Ï = relación longitud/diámetro medio de la tuerca 1.8
El diámetro obtenido fue de 0,041 mm (1,615 plg).
Debido a que el diámetro medio es menor al diámetro
interior del vástago, se seleccionó un diámetro exterior
ACME 214” x 6 hilos por pulgada.
Se analizó el esfuerzo cortante con el esfuerzo ad-
misible del material generando un factor 7.2.
2.2.5. Chaveta
Estos elementos se usan para fijar piezas como en-
granes o poleas a sus ejes, de modo que se transmita
momento de torsión.
Es un elemento normalizado fabricado de acero 10-
45 y con medidas en pulgadas, y que se seleccionó de
acuerdo con el diámetro exterior del eje, dando como
resultado una chaveta de 12.54 mm ( 12”) x 9.52 mm
( 38”) x 335 mm.
Se comprobó su resistencia a cortante y a compre-
sión dando los siguientes resultados:
1. Para evitar la falla debida a cortante:
· Æ Ssy
n
(16)
Donde:
· = Esfuerzo cortante
Ssy = Esfuerzo admisible (teoría de distorsión)
n = Factor de seguridad
0.95 MPa Æ 45.23 MPa
2. Para evitar la falla debida a compresión:
‡dis Æ ‡ad
n
(17)
Donde:
‡dis = Esfuerzo de diseño
‡ad = Esfuerzo admisible
n = Factor de seguridad
2.55 MPa Æ 70.56 MPa
Con los valores calculados se demostró que los ele-
mentos cumplirán las funciones solicitadas.
2.3. Relación de transmisión
La Figura 7 muestra la relación que se utilizó en el
diseño del sistema motriz.
Se determinó la relación total de transmisión con los
siguientes datos: Número de revoluciones de entrada =
2600 rpm. Número de revoluciones de salida = 250 rpm
it = 10.7
La relación es superior a la relación 6:1, por lo tanto,
se recomienda transmisión por medio de cadena de
rodillos [9], convirtiéndose en transmisión compuesta.
Las relaciones establecidas fueron i1 = 61 e i2 = 1.91 ,
para la primera relación se utilizó sistema de cata-
rina, y para la segunda relación piñones cónicos para
orientar el movimiento a 90°.
Figura 7. Relación de transmisión.
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Piñón 1 11 dientes
Piñón 2 21 dientes
Piñón 3 17 dientes
Piñón 4 31 dientes
2.4. Camisa
Elemento mecánico que permite girar el vástago medi-
ante tres chaveteros, provisto del movimiento circular
del piñón 4. El material seleccionado fue bronce SAE
68, y el análisis se realizó como viga con carga puntual,
como se indica en la Figura 8.
Figura 8. Camisa.
Se calculó la fuerza tangencial [10], con la siguiente
fórmula:
T = Ft
Dm
2 (18)
Donde:
Dm = Diámetro primitivo del piñón (157.48 mm)
T = Torque (366.7 Nm)
Ft = Fuerza tangencial
Con los ángulos de presión (20°) y de paso (60°) se
calculó la fuerza radial y axial.
Fuerza axial = 1778.25 N (1)
Fuerza radial = 1026.67 N (2)
Con el diagrama de cuerpo libre de la figura 9 y
el análisis estático se determinó que el elemento está
sometido a torsión y momento en dos ejes.
Figura 9. Diagrama de cuerpo libre camisa.
El momento combinado fue de 386.75 Nm con aná-
lisis numérico y mediante la simulación 3D el valor
obtenido fue de 381,966 Nm con una variación de 1,2%.
El valor de torsión fue de 366.70 Nm.
De acuerdo con la teoría de energía de distorsión
se obtuvo el diámetro a través de las siguientes ecua-
ciones:
‡Õ =

‡2 + 3·2 (19)
‡ = 32◊M
ﬁ ◊ d3 (20)
· = 16◊ T
ﬁ ◊ d3 (21)
‡Õ = Sy
N
(22)
En la Figura 10 se describe el diámetro ideal suge-
rido por el programa de modelado 3D.
Figura 10. Diámetro ideal de la camisa.
Del desarrollo de las ecuaciones se despejó diámetro
d, el resultado fue 46.23 mm; la diferencia fue del 7,89%,
sin embargo, el vástago mide 63, por lo tanto, se utilizó
un diámetro de 83 mm.
2.5. Eje principal
En la Figura 11 se indica el diagrama del eje principal.
Figura 11. Eje principal.
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Al igual que la camisa fue necesario definir el dia-
grama de cuerpo libre, realizar el análisis estático y
como resultado se registraron los siguientes valores:
Momento combinado 312.0062 Nm y 366.70 Nm.
Con la ayuda del simulador se encontró un diámetro
ideal de 40,13 mm, representado en la Figura 12.
Figura 12. Diámetro ideal del eje principal.
Según las ecuaciones de la teoría de energía de dis-
torsión, se obtuvo un diámetro de 42,7 mm, dando un
error del 6%, entre la simulación y la aplicación de la
teoría. El diámetro final utilizado en la zona crítica
fue de 45 mm acorde a los rodamientos seleccionados.
2.6. Rodamientos
Tanto el eje principal como la camisa necesitan de
elementos mecánicos que permitan el movimiento rota-
cional entre un eje y agujero, en la Figura 13 se indica
la disposición de los mismos.
Figura 13. Rodamientos del eje principal.
Para seleccionar los rodamientos se consideró la
carga dinámica C [11] a través de la siguiente ecuación:
C = P ◊ fl
fN
(23)
Donde:
P = Carga equivalente (N)
fl = Factor de duración
fN = Factor de velocidad
Para los factores se consideró la velocidad de tra-
bajo y un número de horas programadas 30 000. Para
la carga equivalente se utilizó la siguiente ecuación:
P = V ◊R (24)
Donde:
V = Factor de rotación (pista interna/externa)
R = Carga radial
Con los valores calculados se obtuvo una cantidad
de 31 465.14 N, este permite seleccionar el rodamiento
con la Figura 14.
Figura 14. Selección de rodamientos.
Con esta metodología se determinó los demás ro-
damientos que conforman la máquina.
2.7. Portacilindros
Para el portacilindros se realizó los cálculos para deter-
minar su deformación en función de una carga puntual
provocada por la fuerza para perforar, los resultados
fueron comprobados con la utilización del software
INVENTOR con su módulo de análisis estático.
La carga puntual fue de 3156,46 N y la deformación
máxima de 1.44◊ 10≠7 mm.
En la figura 15 de describe la posición de la carga.
Figura 15. Posición de carga del portacilindro.
De la simulación realizada en el software de diseño
el resultado de desplazamiento es de 0.01232 mm, que
se indica en la Figura 16 correspondiente al portacilin-
dro deformado.
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2.8. Estructura
La estructura de la máquina cuenta con dos elementos,
la parte fija que soporta el motor de combustión y la
parte móvil donde se encuentra el cabezal perforador.
2.8.1. Base móvil
La base móvil está constituida de perfil UPN tipo C
100 x 50 x 6 mm y perfil L 65 x 6 mm. Las cargas
consideradas fueron: Carga 1 peso de motor y caja de
cambios 498,160 N color amarillo Carga 2 peso de la
caja portaejes. 142,220 N color rojo
En la Figura 17 se describe la distribución de cargas.
La Figura 18 muestra la deformación de la estructura.
Figura 16. Portacilindro deformado.
Figura 17. Distribución de cargas en una base móvil.
Figura 18. Deformación de la estructura.
El resultado de desplazamiento máximo de toda la
estructura es de 0,012 mm.
2.9. Base fija
La base fija está constituida por perfil angular del tipo
L 63.5 x 63.5 x 6.35 mm; para el análisis de la estruc-
tura se consideró las mismas cargas de la estructura
fija por ser parte del mismo conjunto.
Carga 1 color amarillo. Carga 2 color rojo.
En la Figura 19 se indica la distribución de cargas.
Figura 19. Distribución de cargas en una estructura com-
pleta.
En la Figura 20 se detalla la deformación que se
genera en el conjunto.
Figura 20. Deformación estructura completa.
El resultado de deformación máxima en el conjunto
compuesto es de 0.0165 mm.
2.10. Costo
La fabricación de la máquina involucra la adquisición
de materiales, costos de fabricación, elementos normal-
izados, montaje y valores asignados por ingeniería y
transporte.
En la Tabla 1 se indican los valores generados en
este proyecto.
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Tabla 1. Resumen de costos generados.
Sistema mecánico 1153,00
Estructura 326,00
Elementos normalizados 3696,96
Sistema hidráulico 2047,96
Costo de fabricación 4115,00
Costo de montaje 172,00
Transporte 100,00
Ingeniería 2100,00
Subtotal 13710,92
Imprevistos 5% 685,55
IVA 1645,31
TOTAL 16041,78
Con el costo de la máquina definido, fue necesario
determinar el punto de equilibrio en función del número
de metros a perforar por mes, se utilizó la siguiente
ecuación:
Pe =
CF
Pvu ≠ Cvu (25)
Donde:
Pe = Punto de equilibrio
Cf = Costo fijo (se consideró un año de trabajo)
Pvu = Precio de venta unitario
Cvu = Costo de perforación
Con los valores se obtuvo el siguiente resultado.
Pe =
28.11
30≠ 0.34 (26)
Es necesario perforar mensualmente 78.98 metros
para cubrir la inversión realiza.
Se realizó el análisis de la tasa de retorno con-
siderando el 15.56% de interés que es fijado por el
Banco Central, y como resultado se obtuvo 16.48%.
2.11. Construcción
La máquina construida se indica en la Figura 21.
Figura 21. Máquina construida.
En la Tabla 2 se resumen el detalle de tiempo uti-
lizado para el proceso de diseño y fabricación de la
máquina perforadora.
Tabla 2. Resumen de tiempos.
Ítem Tiempo (h)
Diseño 420
Construcción 196
Montaje 28
total 644
Con periodos de 8 horas diarias la máquina fue
construida en su totalidad en 80,5 días.
3. Conclusiones
El valor de resistencia a la compresión del suelo usado,
para determinar las cargas a las cuales estará sometida
la máquina diseñada fue de 2,48 MPa.
El manejo adecuado de tablas y la definición co-
rrecta de las condiciones de trabajo permiten la se-
lección correcta de los elementos normalizados que
conforman la máquina.
Para este proyecto, el modelado 3D con el software
INVENTOR brindó la facilidad de visualizar cada
elemento y su representación en ensamble.
La versatilidad del programa permitió trabajar en
diferentes entornos, uno de ellos la generación de ejes,
en el cual se verificó las cargas y momentos generados
con un promedio de error de 1,2
La comparación de diámetros para el eje principal y
camisa entre los cálculos realizados y el programa, tuvo
una diferencia de 6 y 7,89% respectivamente, siendo los
datos del simulador menores al calculado garantizando
de esta manera que los ejes no fallarán a las cargas
establecidas.
Con el módulo de análisis de tensiones se verificó
la pieza portacilindros dando como resultado una de-
formación máxima de 0.01232 mm.
El chasis de la máquina se desarrolló en el módulo
Frame tanto para la base móvil como para la fija; el
análisis estático se realizó con cargas puntuales y en
conjunto, dando como resultado una deformación máx-
ima de 0.0165 mm. Mediante el análisis matemático,
la deformación máxima calculada fue de 1.01 mm, la
diferencia de 1 mm, que se da por analizar el elemento
crítico. El software permite evaluar todo el conjunto, a
mayor rigidez, su resultado en deformación es menor.
La utilización de programas de diseño en 3 dimen-
siones con módulos de análisis agilita el proceso de
diseño y permite realizar análisis convergente en dife-
rentes escenarios y materiales.
En la parte de costos se concluye que la máquina
necesita trabajar 947,80 metros para recuperar la in-
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versión y a partir de 949 metros empieza a generar
rentabilidad.
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